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Розробка способів виділення стохастичних полів вібрації технологічних 
комплексів 
Н. Б. Марченко, О. В. Монченко, Г. В. Мартинюк 
На основі аналізу систем технічної діагностики проведено дослідження 
силових впливів, що виникають в технологічних комплексах. У зв’язку з поділом 
силових впливів на детерміновані та випадкові, запропоновано різні способи 
виділення вібрації інформаційних діагностичних характеристик, для 
забезпечення оперативного і достовірного виявлення дефектів, які швидко 
розвиваються. Достовірна діагностика дозволить перейти з системи планово-
попереджувальних ремонтів на організацію ремонтів по поточному стану і 
зниженню витрат на ремонт і відновлення вузлів технологічних комплексів 
шляхом раннього виявлення дефектів, що зароджуються у вузлах. 
Проаналізувавши процес поширення віброакустичних хвиль, зумовлених 
силовим впливом, створено математичну модель виникнення та поширення 
пружних хвиль в складних технологічних комплексах від місць їх виникнення до 
точки спостереження. Наведено кінематичні схеми розповсюдження 
низькочастотних вібрацій, вібросигналів від щітково-колекторного вузла, а 
також хвилі від внутрішнього кільця підшипника. Це дало змогу обґрунтувати 
математичну модель виникнення та поширення віброакустичних хвиль в 
деталях і вузлах складних технологічних комплексів від різних джерел вібрації.  
За результатами порівняльного аналізу результатів дослідження реальних 
вібраційних полів та результатів чисельного моделювання підтверджено 
адекватність моделі і реального процесу. Наведено графіки часової реалізації 
сигналів у моделі, спектри реалізованих сигналів, а також їх автокореляційні 
функції, що відображають основні характеристики сигналів в точці 
вимірювання. Отримані результати можуть бути використані для технічної 
діагностики та щодо зниження витрат на ремонт і відновлення вузлів 
складних технологічних комплексів шляхом раннього виявлення дефектів, що 
зароджуються у вузлах 
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1. Вступ
На сьогодні в цілому все більше уваги приділяється технічній діагностиці
складних технологічних комплексів (ТК), що перебувають в експлуатації і 
прогнозу подальшого стану їх роботи. Неабиякою мірою це пояснюється роллю 
технічної діагностики в зниженні витрат на ремонт і відновлення вузлів ТК 
шляхом раннього виявлення дефектів, що зароджуються у вузлах. Тільки 
достовірна діагностика може дозволити перейти з системи планово-











даний час підвищення вартості нових запасних частин, з одного боку, і вимоги 
до зниження експлуатаційних витрат, з іншого боку, при збереженні рівня 
надійності та безпеки [1], обумовлює необхідність вдосконалити систему. А в 
ряді випадків створити нові інформаційні технології діагностики і ремонту. 
У роботі розглядаються існуючі методи оперативного контролю 
працездатності підшипників кочення різних ТК. Аналізуються характерні 
пошкодження підшипникових вузлів ТК великої потужності, з точки зору 
ймовірності раптової відмови опори та можливості раннього виявлення 
пошкодження відомими способами [2]. 
Одним з основних джерел виникнення хвиль вібрації в обертаючій 
електричній машині є робота її активної зони, тобто елементів, прилеглих до 
робочого повітряного зазору між магнітопроводами ротора і статора. Це 
пояснюється тим, що в активній зоні електричної машини відбуваються силові 
взаємодії між магнітними полями і провідниками – основа перетворення 
електромагнітних форм енергії в механічні і навпаки. Спектральний склад 
електромагнітних вібрацій обмежується в області високих частот швидкістю 
взаємних переміщень магнітних полів і провідників, а також максимальними 
градієнтами електромагнітних полів машини в тангенціальному напрямку. І, як 
показали дослідження, максимум енергії електромагнітних вібрацій припадає 
на частоти 10–50 Гц і має ефективну ширину спектра 100–500 Гц [3]. 
Вібрації, викликані дисбалансом роторної частини, мають велике 
значення для швидкохідних машин, при роботі в області максимальних 
швидкостей [1, 4]. У цьому випадку перша гармоніка спектра вібраційних сил 
точно визначається швидкістю обертання ротора, а спектральна складова 
знаходиться в частотному діапазоні вібрацій електромагнітних взаємодій ТК. 
Для великих ТК постійного струму, наприклад тягових машин 
локомотивів, значну роль в загальній картині вібраційних полів, особливо в 
області частот понад 1 кГц, відіграють акустичні хвилі, створювані роботою 
щітково-колекторного вузла. Залежно від причини період виникнення 
вібросигналів в цьому випадку може мати різну ступінь кореляції зі швидкістю 
обертання якоря машини. 
Підшипники кочення є основними джерелами вібрації електричних 
машин особливо в діапазоні частот понад 1 кГц. З отриманих стохастичних 
вібросигналів, пов'язаних з роботою підшипника кочення, можна виділити дві 
великі групи. Перша група пов'язана з неідеальністю геометрії деталей, 
наприклад хвилястістю доріжок кочення. Пошкодження в другій групі 
викликані локальними ушкодженнями робочих поверхонь, наприклад, втомних 
тріщин. Параметри вібрації, викликані другою групою причин, навпаки, мають 
значний розкид, як по періоду повторення, так і по амплітуді. Це пов'язано з 
великим числом ступенів свободи взаємних переміщень деталей підшипника. 
Можна стверджувати, що в процесі роботи підшипника кочення з локальним 
пошкодженням робочих поверхонь повинні виникати силові взаємодії у вигляді 











2. Аналіз літературних даних та постановка завдання дослідження 
В роботі [4] відзначені характерні для тягових електричних машин 
пошкодження робочих поверхонь підшипників кочення. Показано їх 
розташування у порядку зростання ймовірності миттєвої втрати праце- 
здатності вузла: 
Лущення – дрібні (діаметром менше 0,1 мм) втомні раковини. 
Пошкодження виникає на початку на найбільш навантажених ділянках кілець 
(наприклад, нижня зона зовнішньої обійми) і роликів, потім розвивається на 
інших робочих поверхнях деталей. Дане пошкодження, як правило, не 
призводить до втрати працездатності вузла і виявляється при капітальних 
ремонтах ТК. 
Опіки – локальні термічні пошкодження, виникають при протіканні 
значного електричного струму через підшипник. Характерні для двигунів 
електровозів.  
Наклеп – виникнення в процесі транспортування машини локальних 
ушкоджень у вигляді входження роликів в поверхню кілець. У разі значного 
пошкодження може призвести до виникнення тріщини. 
Втомні раковини і відколи бортів – раковини діаметром більше 0,5 мм. 
Призводять до розриву кілець або руйнування тіл кочення і втрати 
працездатності підшипника. 
Тріщини – виникають при порушеннях посадки кілець підшипника, 
призводять до розриву кілець і втрати працездатності. 
Таким чином, завдання діагностики підшипникових вузлів 
електродвигунів – своєчасно виявити локальні пошкодження, наприклад, виду 2 
і 3, не допустивши їх подальший розвиток. Але автори роботи залишили 
нерозв’язаними питання пов’язані з достовірністю та надійністю. 
Одним з напрямків вирішення поставленої задачі є використання 
комплексних діагностичних систем, що дозволяють по множині діагностичних 
сигналів з високою вірогідністю визначати поточний стан вузлів і деталей 
рухомого складу [5]. Основу подібних систем складає ПК з відповідним 
програмним забезпеченням, що дозволяє визначати параметри діагностичних 
сигналів. А також зберігати отримані величини у вигляді банку даних для 
кожної одиниці експлуатованого парку. Шляхом аналізу зміни параметрів від 
одного циклу діагностики до іншого і порівнянням з гранично допустимими 
величинами, спостерігати за зміною технічного стану вузлів і деталей. А також 
прогнозувати їх працездатність і надійність [6]. Застосування подібних систем 
дозволить значно скоротити обсяги ремонтно-відновлювальних робіт, 
збільшити надійність роботи рухомого складу. І в цілому скоротити економічні 
витрати, пов'язані з підтриманням працездатного стану експлуатованого парку 
рухомого складу. Але широке впровадження в експлуатаційну практику 
подібних систем стримується низкою причин. Це насамперед значні витрати на 
розробку і виготовлення системи комплексної діагностики, а також браком 
висококваліфікованих фахівців для їх обслуговування. 
Варіантом подолання відповідних труднощів можуть стати малогабаритні 











відрізняються не високою вартістю, не вимагають зміни прийнятої системи 
контролю і технології ремонту, але вимагають спеціальної підготовки 
обслуговуючого персоналу [7]. У той же час подібні пристрої можуть служити 
для збору попередньої інформації про діагностичні сигнали і способи їх 
отримання та обробки, необхідної для створення комплексних систем. 
При ресурсних випробуваннях підшипників кочення на спеціальних 
стендах в якості діагностичного параметра часто використовується опір 
електричного струму масляної плівки між рухомими і не рухомими деталями 
підшипника [8]. Вимірювання даного параметра дозволяє оцінювати поточний 
стан робочих поверхонь деталей вузла і визначати його залишкових 
моторесурс. На величину електричного опору практично не впливають плавні 
нерівності робочих поверхонь, тобто даний параметр має високу вибірковість 
до локальних, найбільш небезпечних, пошкоджень. Але опір масляного клина 
визначається насамперед якістю та станом самого мастильного матеріалу. 
Отже, даний метод діагностики не застосовуємо до експлуатованих 
підшипниковим вузлів, особливо при використанні консистентних мастил. 
Застосовувані в різних галузях техніки способи перевірки працездатності 
підшипників кочення по температурі вузла [9], або за швидкістю обертання 
сепаратора [8], дозволяють визначити його працездатність на момент перевірки. 
Саме такий підхід використано в роботі [9], але не можливо достовірно оцінити 
залишковий ресурс роботи об'єкта, використовуючи дані параметри 
діагностики. 
Відома велика кількість методів діагностики різних механізмів, в основі 
яких лежить вимірювання параметрів cтохастичних процесів, що 
супроводжують його роботу [10]. Вибір акустичних хвиль в якості джерела 
інформації пояснюється тим, що вібраційні хвилі створювані працюючим під 
навантаженням підшипником, безпосередньо пов'язані з силовими впливами 
між його деталями. Отже, будь-яка зміна характеру контакту між деталями 
підшипника, наприклад зміна геометрії або режиму змащення, викличе зміна 
картини вібраційного поля. Інтенсивна зміна геометрії деталей підшипника, 
пластична деформація або розкриття тріщини обов'язково породжують 
виникнення в матеріалі пружних хвиль напружень широкого частотного 
спектра. Це відбивається в картині вібрації поверхні машини в точці можливого 
спостереження [1]. 
Використання спектрального аналізу вібрації для діагностики обертових 
частин засновано на природній періодичності зміни механічних навантажень, 
що викликає періодичні зміни в картині віброакустичних хвиль працюючого 
механізму. Існуючі в даний час портативні спектроаналізатори дозволяють 
здійснювати аналіз вібраційних процесів, що виникають в працюючих 
механізмах, з подальшою передачею інформації в ПК. Отримані результати 
порівнюються з наявними у банку даних еталонами і результатами 
попереднього виміру. Все це дозволяє стверджувати, що доцільним є 
проведення дослідження, присвяченого методиці діагностики, яка визначає 
місце і характер пошкодження, простежувати динаміку і складати прогнози 







3. Мета і завдання дослідження 
Метою даної роботи є дослідження віброакустичних полів динамічних 
електричних машин і розробка способів виділення із загальної картини вібрації 
інформаційних діагностичних параметрів, що забезпечують оперативне і 
достовірне виявлення дефектів, що швидко розвиваються. 
Для досягнення мети були поставлені такі завдання: 
– розробити та реалізувати математичну модель виникнення та поширення 
віброакустичних хвиль працюючої електричної машини від місць їх 
виникнення до точки спостереження;  
– навести порівняння результатів дослідження реальних вібраційних полів 
працюючої електричної машини з результатами, отриманими в ході чисельного 
моделювання;  
– зробити висновок про адекватність запропонованої моделі реальним 
процесам.  
 
4. Дослідження віброакустичних полів електричних машин 
4. 1. Модель вхідних впливів 
Проаналізуємо систему технічної діагностики [4]. Об'єкт діагностики 
характеризується деякою сукупністю залежних від часу роботи параметрів 
стану Zi(t), i=1, 2, 3,…, n. Функціонування об'єкта супроводжується 
виникненням вторинних процесів, параметри яких Yj, j=1, 2…, m (діагностичні 
параметри), пов'язані з Zi(t) деякої залежністю: 
 
1 2 3( ) ( , , ,.. ).i mZ t f Y Y Y Y                                                                          (1) 
 
Параметри Yj, зобов'язані піддаватися безпосереднім вимірам без 
розбирання або зруйнування об'єкта і їх сукупність повинна однозначно 
визначати параметри стану Zi(t)  
Отримана таким чином інформація може бути використана для 
розбракування об'єктів (за принципом придатний – не придатний), або для 
прогнозування технічного стану. Наприклад, визначивши, виходячи з 
статистичних даних експлуатації, граничне значення діагностичного параметра 
Ymax, що відповідає моменту відмови об'єкта, що діагностується. А також 
знаючи поточні значення Yj(t1) та Yj(t2), отримані в моменти часу t1 і t2, можна, 
використовуючи лінійну екстраполяцію, визначити залишковий ресурс роботи 
об'єкта до настання відмови: 
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Зв'язок між параметрами стану Zi(t) і діагностичними параметрами може 
бути як функціональним, так і ймовірнісним. Причому в останньому випадку 
збільшення кількості діагностичних параметрів при раціональному їх виборі, 











Для будь-якої системи розподілу і передачі енергії зміна вихідних величин 
Xi, для багатовимірної системи, визначається величинами вхідних впливів Fi
 
та 
передавальними характеристиками системи Qij через інтеграл Дюамеля [1]: 
 
11 12 11
21 22 22 2
1 2
( ) ( ) ( )( ) ( )
( ) ( ) ( )( ) ( )
,
( ) ( )( ) ( ) ( )
j i
j
i ji i ij
Q t Q t Q tX t F
Q t Q t Q tX t F
X t FQ t Q t Q t


          
                  
    
    
            
           (3) 
 
де Xi(t) – і-та вихідна величина; Fj=f(t) – вхідні дії; Qij – імпульсна передавальна 
функція системи для відгуку Xi, від впливу Fj. 
В якості шуканого вихідного відгуку Xi будемо розглядати величину 
віброприскорення в точці установки датчика. Розмірність вектора вхідних 
впливів F  визначається числом незалежних вхідних впливів, як з точки зору 
часових реалізацій процесів, так і відносно точки виникнення. Елементи 
матриці Q в силу нелінійності системи в загальному випадку залежать від 
величини вхідних впливів F, але для більшості низькоенергетичних впливів 
нелінійністю можна знехтувати. Дане припущення справедливо в тому випадку, 
якщо величина віброзміщення від j-того впливу є малою величиною щодо 
деформації деталей при дії статичних навантажень. Описане стосується 
насамперед силових дій імпульсного характеру. У цьому випадку не 
виключаються параметричні впливи на імпульсну передавальну функцію Qij. 
Таким чином, в моделюючій системі принцип суперпозиції виконується для 
поширення ударно-збуджуваних вібросигналів і не виконується щодо 
низькочастотних впливів.  
Задавши область допустимих значень вхідних впливів Fj, і визначивши 
елементи масиву передавальних функцій Q, отримаємо математичну модель 
процесу утворення вібраційного поля динамічних ТК. Модель придатна для 
подальших досліджень змін параметрів вихідних відгуків Xi=f(t) [11]. 
Для побудови моделі розділимо всі силові впливи, що виникають в ТК, на 
детерміновані і випадкові. 
До детермінованих силових впливів належать, насамперед, сили, що 
виникають в магнітній зоні машини, і вібрації підшипників кочення, пов'язані з 
відхиленнями форми деталей підшипника від ідеальної. Вони мають значну 
потужність, але в дуже обмеженому діапазоні частот.  
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де Fsin(t) – часова реалізація силового впливу; Fk – амплітуда силового впливу 
від k-того фактору; Tk і φk – відповідно період повторення і початкова фаза k-тої 
силової хвилі. 
Необхідно відзначити, що, незважаючи на практично жорстку 
детерміновану залежність частоти кожної окремої хвилі з періодом зміни сил, 
між собою величини Tk і φk не мають кореляційного зв'язку. Що пояснюється 
різною фізичною природою їх виникнення. Наприклад, частоти магнітних 
пульсацій визначаються частотою мережі живлення і частотами локальних 
коливань магнітного поля від взаємодій зубцевих зон машини. Для 
асинхронних машин дані величини можна співвіднести через величину 
ковзання, але останнє у свою чергу залежить від моменту обертання на валу 
машини і в нашій задачі не визначено [3]. Для машин постійного струму 
швидкість обертання теоретично не залежить від частот пульсацій напруги 
живлення. Тоді у вигляді полігармонічного впливу в моделі необхідно 
розглядати невелике число джерел низькочастотних вібрацій, що мають 
найбільшу енергію. До них віднесемо: дисбаланс обертової частини, перша 
гармоніка частоти мережі живлення і вібрації від не ідеальних кілець 
підшипника (монтажні деформації кілець). А шляхи виникнення 
низькочастотних хвиль розглядаються як випадкові хвилі з нормальним 
розподілом амплітуд і обмеженим спектром. Тоді вираз (4) прийме вигляд [1]: 
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де 0 10,k   Fnk – амплітуда силового впливу від k-того фактора, пов'язаного з 
частотою обертання вала машини; Ftk – амплітуда силового впливу від k-того 
фактора, пов'язаного з частотою мережі живлення. 
У другу групу детермінованих силових впливів віднесемо швидкозміні 
процеси, що супроводжують роботу щітково-колекторного вузла машин 
постійного струму: співудар щіток машини з колекторними пластинами і 
іскріння щіток. В обох випадках мають місце імпульсні дії, період повторення 
яких визначається швидкістю обертання і числом колекторних пластин, а 
тривалість впливу занадто мала порівняно з періодом повторення. Тоді дані 
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де Fγ(t) – часова реалізація силового імпульсу; Fγ(A) – амплітуда силового 
імпульсу; 60/nK – період повторення силових імпульсів. 
Велике число інших низькочастотних джерел силових впливів і відсутність 
між ними функціональної та кореляційних взаємозв'язків дозволяє 
представляти їх частотно-обмеженим випадковим процесом з гаусівським 












P F                                          (7) 
 
де P(FΣ) – ймовірність появи силового імпульсу FΣ з амплітудою A; m, σ – 
відповідно математичне сподівання, дисперсія величини і середньоквадратичне 
відхилення FΣ. 
Дане співвідношення відповідає часової реалізації процесу у вигляді [3]: 
 
0( ) ( )Cos( ( )),    F t U t t t                                                                             (8) 
 
де U(t) – обвідна силової хвилі; ω0 – центральна частота спектра; φ(t) – 
початкова фаза квазіколивань.  
Величина U(t) є випадковою функцією, розподіленою за законом Релея, 
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Ударні силові впливи, що виникають при проходженні локальних 
дефектів робочих поверхонь деталей підшипника кочення зони навантаження, в 
силу незначної тривалості взаємодії щодо середнього періоду повторення, 
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де Fd(t) – часова реалізація силового імпульсу; Fd(A) – амплітуда силового 
імпульсу; Tk – період повторення силових імпульсів. 
Причому величини Fd(A) і Tk, як показано раніше в силу великого числа 
ступенів свободи, носять випадковий характер і мають нормальний закон 
розподілу.  
 
4. 2. Модель поширення віброакустичних хвиль 
На основі аналізу процесу поширення віброакустичних хвиль, зумовлених 
впливом Fi в структурі машини, від точки їх виникнення до точки вимірювання 
(допустимо, у вигляді віброприскорення поверхні X) [12]. Запропоновано: канал 
передачі уявити як складну систему, що складається з мас окремих ділянок mij, 
елементів пружних зв'язків Cij та елементів поглинання енергії хвилі Yij. 
Кінематична схема розповсюдження силових хвиль пропонованої системи 
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Рис. 1. Кінематична схема розповсюдження силових хвиль 
 
Якщо для даної схеми розглядати поширення низькочастотних вібрацій 
(магнітний шум, вібрація не ідеального підшипника і т. д.), тоді в якості 
окремих коливальних контурів представленої системи виступають елементи 
корпусу машини: резонанси окремих елементів машини (наприклад 
внутрішнього і зовнішнього кілець підшипника), резонанси корпусу машини і 
т. д. При цьому довжина вібраційної хвилі, що виникла, значно перевершує 
габарити машини. Так частоті вимушених коливань 500 Гц відповідає довжина 
поздовжньої хвилі у сталі близько 6 метрів [6]. Отже, канал розповсюдження 











При цьому в якості вхідних впливів Fi приймаються Fsin(t) і FΣ(t), 
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Рис. 2. Кінематична схема розповсюдження низькочастотних вібрацій 
 
Вимушені коливання даної системи можуть бути описані дифе- 
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Імпульсна передавальна функція, виражена через комплексні частотні 
коефіцієнти передачі, має вигляд [13]: 
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де K(jω) – частотний коефіцієнт передачі. 
Перехід до розгляду поведінки системи від тимчасової області до частотної 
області пояснюється тим, що частотний коефіцієнт передачі K(jω) можна 
визначити безпосередньо з виразу (12). При цьому не вдаючись до вирішення 
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Так само, частотний коефіцієнт передачі можна визначити 








випадкового сигналу на вході шляхом апроксимації спектрограм у вигляді 
поліномів k  того порядку [13]. 





 м і співвимірна з розмірами деталей машини. Тут в якості коливальних 
систем виступають, виникаючі при відображенні фронту хвилі від 
неоднорідностей в елементах деталей машини. Джерелами високочастотних 
збуджень в електричних машинах, відповідно до виразів (6), (11), є робота 
щітково-колекторного вузла і підшипникової опори. У першому випадку силові 
дії поширюються безпосередньо по корпусним деталям, жорстко закріпленим 
відносно один одного, тобто зусилля попередньої напруги у вузлах кріплення 
значно перевищують можливі динамічні зусилля від навантажень. Тоді можна 
знехтувати нелінійними перехресними зв'язками з іншими джерелами силових 
хвиль, що відповідає кінематичній схемі наведеної на рис. 3 [13]. 
Імпульсна передавальна функція каналу розповсюджена для обурення Fщ, 
відповідно виразу (14) визначається, виходячи з експериментально визначеною 







Рис. 3. Кінематична схема розповсюдження вібросигналів від щітково-
колекторного вузла 
 
Для ударних силових впливів від локальних дефектів робочих поверхонь 
деталей підшипника кочення Fd можливо дві рівноймовірні точки виникнення: 
при зіткненні між внутрішнім кільцем і тілом гойдання (або зовнішньої обоймою 
і тілом кочення). Поширення пружної хвилі від зовнішньої обойми відбувається 
аналогічно поширенню Fγ. У разі поширення хвилі від внутрішнього кільця, 
передача енергії від тіла кочення до зовнішнього краю відбувається через зону 
контакту, площа якої визначається миттєвим навантаженням на дане тіло. Отже, 
в даному випадку необхідно враховувати вплив низькочастотних коливань на 
процес передачі силової хвилі [11]. Кінематична схема каналу розповсюдження 
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де f(FΣ(jω) – функція нелінійності передавальної характеристики. 
 
4. 3. Дослідження віброакустичних сигналів при роботі ТК з дефект-
ним підшипником. 
Для перевірки теоретичних передумов про характер віброакустичних по-
лів електромеханічних перетворювачів були проведені детальні дослідження їх 
віброактивності залежно від режиму роботи і технічного стану. Як основні 
об'єкти використовувалися тягові електричні двигуни тепловозів ЕД-118 і елек-
тровозів НБ-418, тобто колекторні машини послідовного збудження потужніс-
тю 300–790 кВт. Конструктивно електродвигуни являють собою класичну ма-
шину постійного струму. Підшипникові опори двигуна НБ-418 виконані на ро-
ликових підшипниках № 42330. У двигуні ЕД-118 з боку виходу валу встанов-
лено роликовий підшипник № 42330, з протилежного боку роликовий підшип-
ник № 92417. Застосування роликових підшипників в опорах забезпечує вільне 
осьове переміщення якоря машини в межах 1–3 мм, яке обмежується дотиком 
торцями роликів бурту одного з внутрішніх кілець. Така конструкція валової 
лінії ТК служить для вирівнювання навантажень в зубчастих передачах при ро-
боті двигуна і усуває температурний вплив валу якоря на роботу вузла.  
При проведенні досліджень електродвигуни встановлювалися через дере-
в'яні підкладки на жорстку основу в горизонтальному положенні і наводилися в 
обертання в режимі холостого ходу. Живлення здійснювалося від регульовано-
го однофазного трансформатора. Швидкість обертання змінювалася від нуля до 
максимальної зміни напруги живлення. В якості місць установки датчиків віб-
рації були обрані лабіринтові ущільнення підшипникових вузлів для двигунів 
НБ-418 і ділянки підшипникових щитів прилеглі до підшипникових вузлів для 
двигунів ЕД-118. 
Для успішного вирішення практичних завдань віброакустичної діагнос-
тики підшипників кочення необхідно знати ступінь взаємного впливу роботи 
підшипників на параметри вібраційного поля в точці вимірювання. Поставлену 
задачу можна вирішити, визначивши значення коефіцієнтів загасання віброаку-
стичних хвиль у тілі машини на різних частотах. Вивчення загасання хвиль у 
тілі машини проводилося шляхом збурення у машині акустичних імпульсів і 
подальшого вимірювання відносних рівнів спектральної щільності віброприс-
корення [2].  
При дослідженнях на реальних об'єктах були проведені вимірювання па-
раметрів вібросигналів, що виникають при роботі ТК з несправними підшипни-
ковими опорами. 
В якості первинної вимірювальної апаратури використовувався прилад 









вимір і фіксація характеристик вібросигналу здійснювалося за допомогою ос-
цилографа С8-17, для запису обвідної вібросигналу використовувався магнітог-
раф. Прилад ПДП-ЗМ призначений для безперервного контролю за роботою 
кулькопідшипникових вузлів ТК шляхом вимірювання середнього і пікових рі-
внів віброприскорення корпусу в смузі часто 10-50 кГц. В якості первинного 
перетворювача в приладі використовується комплектний п'єзоелектричний ак-
селерометр, що працює на частоті власного резонансу 26 кГц і має ефективну 
ширину смуги пропускання 5 кГц. Зміна частотного діапазону досліджуваних 
віброакустичних сигналів пояснюється прагненням збільшити співвідношення 
між сигналом від дефекту і перешкодами від роботи щітково-коллекторного 
вузла. Так як не ставилося завдання вимірювання спектрального складу вібро-
сигналів, застосування резонансного перетворювача не вносить додаткових 
спотворень в спостережувану картину. Одночасно з виміром рівнів сигналу ви-
роблялося спостереження за формою вібросигналу і його магнітний запис. 
Найбільш трудомісткою частиною роботи на даному етапі стало виявлен-
ня із загального експлуатованого парку ТК одиниць, що мають різні небезпечні 
пошкодження робочих поверхонь підшипників кочення. Як критерій відбору 
застосовувалися результати органолептичного контролю працездатності якір-
них підшипників. Після вимірювання віброактивності вузли ТК піддавалися 
ремонту згідно прийнятої технологічної програми. Підшипники кочення, після 
демонтажу, піддавалися повному розбиранню та магнітній дефектоскопії. Дос-
лідження обвідної високочастотного вібросигналу ТК в часовій області підтве-
рдили, що при роботі справного підшипника вібрація являє собою стаціонарний 
ергодичний випадковий процес, якщо час спостереження значно перевищує пе-
ріод одного обороту валу машини [3].  
При цьому можуть спостерігатися поодинокі випадкові акустичні імпуль-
си, що перевищують за амплітудою середнє значення обвідної сигналу на 1–2 
порядки. Однією з причин підвищеної ймовірності даного процесу можуть 
служити сторонні тверді включення в мастило, тоді середня частота віброакус-




У разі локальних порушень форми робочих поверхонь підшипника його 
робота супроводжується появою ударних силових імпульсів, некорельованих 
по періоду повторення і амплітуді [2].  
У міру розвитку дефекту зростає ставлення усередненої амплітуди акус-
тичного імпульсу до математичного сподівання обвідної сигналу. Одночасно 
спостерігається перехід ударних імпульсів з випадкового в квазідетермініро-
ванний процес. 
В результаті проведених експериментальних досліджень характеристик 
віброакустичних сигналів з використанням приладу ПДП-ЗМ було зроблено 
висновок стосовно наступного. Відношення амплітуди вібросигналу до серед-
нього значення (пікфактор) для справних підшипників складає 3–6, поява лока-
льних ушкоджень чи випадкових ударних імпульсів супроводжується різким 











го зменшення до 5–8 [2]. Втомні руйнування, типу лущення, збільшують серед-
нє значення на 10–30 дБ, практично не змінюючи пікфактор.  
 
5. Результати чисельного моделювання та перевірка адекватності 
моделі реальним процесам  
5. 1. Програмне забезпечення для моделювання полів вібрації ПК 
Після визначення збурюючих сил F(t) і імпульсних передавальних функцій 
системи Q(t) від кожного джерела вібрацій можливе визначення часової 
реалізацій вихідних величин (наприклад, прискорення поверхні в точці 
вимірювання). В рівнянні (1) для однієї точки спостереження і прийнятих 
припущеннях матриця F(t) має розмірність 1*4. Матриця Q(t) відповідно 
містить також чотири елементи, що представляють невизначені інтеграли від 
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Розв’язок рівняння (16) у загальному вигляді розбивається на набір 
частинних розв’язків, обумовлених взаємозв'язком початкових умов. Це не 
дозволяє здійснити аналіз взаємозв'язку характеристик вихідної величини X1(t) 
із зміною параметрів вхідної сили Fd(t) і умов поширення. Однак вирішення 
поставленої задачі можливе чисельним методами, наприклад, шляхом 
моделювання процесу з використанням ПК [14]. При виборі системи 
програмування доводиться враховувати такі вимоги:  
– необхідність реалізовувати різні види вхідних впливів; 
– можливість створювати системи перетворення вхідних впливів з 
урахуванням їх внутрішнього взаємовпливу; 
– можливість задавати параметри перетворення через частотні 
характеристики елементів системи; 
– забезпечення гнучкості в зміні параметрів, як вхідних впливів, так і 
характеристик перетворення; 
– можливість подальшої обробки отриманих результатів.  
Найбільш повно задовольняють поставленим умовам системи для 
моделювання аналогічних електричних ланцюгів і систем. Так, в електричних 
системах існує розроблений метод створення різних вхідних впливів за 
допомогою генераторів спеціальних сигналів (синусоїдальних, імпульсних, 
випадкових). Прийнято визначення імпульсних передавальних функцій за 
заданими в різній формі частотним характеристика і розроблено велику 
кількість вимірювальних приладів для дослідження часових, частотних і 







Існування аналогій між механічними і електричними системами 
засноване на формальній схожості диференціальних рівнянь, що описують 
поведінку цих систем. Так, при заміні механічної сили F(t) на електричну 
напругу U(t), координата точки X(t) відображається величиною заряду q(t). Тоді 
виникає система формальної підміни фізичних змінних: 
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де I(t) – величина електричного струму; L – індуктивність; C – електрична 
ємність; R – опір ланцюга. 
Дана заміна дозволяє легко здійснювати перехід від механічних сил у 
виразі (16) до параметрів електричних сигналів, кінематичних схем рис. 2–4 до 
електричних ланцюгів і навпаки. 
Відомі різні програмні продукти для моделювання електричних ланцюгів 
будь-якої складності, наприклад, широко відомі Workbench, Circsolv, MicroCap 
різних версій. Дані програмні продукти дозволяють будувати комп'ютерні 
моделі електричних кіл (що складаються як з пасивних елементів: резисторів, 
конденсаторів і індуктивностей, так і активних компонентів: транзисторів, 
аналогових і цифрових мікросхем). Аналізувати роботу ланцюга в сталому або 
перехідному режимах при різних вхідних впливах, досліджувати її частотні і 
часові характеристики [15]. Але перелічені програми вимагають зайвої 
деталізації схеми, так при побудові електричного фільтру необхідно вказувати 
значення активних і реактивних опорів. І як результат програма дозволяє 
визначити частотні характеристики ділянки кола або побудувати відгук на 
заданий вхідний вплив. Однак необхідність визначати конкретні схемні 
реалізації та параметри їх елементів по відомих частотних характеристиках 
викликає додаткові складності. А наочний графічний інтерфейс Windows, 
вимагаючи значних апаратних засобів, залишається невикориствним. Інший 
підхід до моделювання електричних схем використовується в програмі 
CompLab, що дозволяє створювати комп'ютерні моделі електричних систем в 
цілому, не деталізуючи електричний ланцюг до окремих компонентів. 
Програма дозволяє використовувати різні джерела сигналів: синусоїдальні, 
імпульсні або шуму, створювати складні системи передачі сигналів, 
використовуючи різні лінійні (фільтри, підсилювачі лінії затримки) і нелінійні 
елементи. Необхідно відзначити, що в програмі CompLab елементи задаються 
за допомогою передавальних функцій. Для детального аналізу параметрів 
вихідного сигналу можливо використовувати різні віртуальні вимірювальні 











програма CompLab найбільш повно відповідає вимогам, необхідним для 
вирішення поставленого завдання.  
Розглянемо більш детально побудову моделей процесів, описаних 
рівнянням (16). В якості джерел збурюючих впливів у разі заміни механічної 
сили F(t) на електричну напругу відповідно до виразу (17) приймаємо 
генератори напруг U(t). При цьому співвідношення рівнів напруги між 
окремими джерелами повинні відповідати співвідношення величин вихідних 
силових впливів.  
Так полігармонічні силові дії, що описуються виразом (5), моделюються 
двома генераторами прямокутних сигналів, з періодами повторення рівними 
20 мсек і 50 мсек. Зазначені періоди відповідають частоті мережі живлення 
50 Гц і швидкості обертання ротора машини 1200 об/хв. Так як генератори 
відповідають джерелам вібраційних впливів з максимальною потужністю, 
приймаємо амплітуду генераторів 10 В за опорний рівень сигналів. Для 
обмеження гармонійного складу сигналу генераторів на вихід генераторів 
підключаємо фільтри низької частоти з частотою зрізу 500 Гц і 200 Гц, 
відповідним десятим гармонійним складовим відповідно до виразу (5).  
Не детерміновані за часом і амплітудою низькочастотні вібраційні сили, 
описувані виразом (8), відображаються за допомогою генератора білого шуму і 
смугового фільтра з частотою пропускання 200 Гц.  
Для зображення швидкозмінних силових впливів, що виникають при 
роботі щітково-колекторного вузла і описуваних рівнянням (6) використовуємо 
генератор імпульсів. При цьому задаємо період повторення імпульсів 0,1 мсек і 
тривалість імпульсу 10 мксек, відповідні швидкості обертання 1200 об/хв і 
числу колекторних пластин K=500.  
При проведенні експериментів для моделювання зміни швидкості 
обертання машини необхідно змінювати періоди повторення сигналів 
відповідних генераторів.  
Складність вібраційних процесів, що виникають при роботі дефектного 
підшипника, накладає на її модель кілька характерних специфічних вимог: 
період повторення імпульсних сигналів повинен змінюватися випадковим 
чином. У системі програмування CompLab зазначеним умовам відповідає 
генератор кодових посилок, тривалість імпульсу якого визначається 
мінімальним кроком часу моделювання. В запропонованій моделі це 
допустимо, а періоди повторення сигналів задаються за допомогою 
послідовного 32 розрядного двійкового коду. Для зміни амплітуди сигналу на 
вихід генератора підключений перемножувач сигналів, керований генератором 
нормального шуму. 
Структурна схема моделі силових впливів наведена на рис. 5. 
Умовні позначення функціональних блоків на схемі відповідають 
прийнятим в системі CompLab позначенням. На рис. 6 наведена схема моделі 
розповсюдження віброакустичних впливів в деталях і вузлах електричної 
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Рис. 5. Схема моделі виникнення силових впливів: ГІ – генератори імпульсів; 
ГГШ – генератори нормального шуму; ГКІ – генератор кодової послідовності; 
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Рис. 6. Схема моделі розповсюдження віброакустичних впливів:  
СУМ – суматори сигналу, ЛЗ – лінія затримки, ОСЦ – осцилограф,  
КОРР – коррелометр, СП – аналізатор спектру потужності,  
ЩІ – аналізатор щільності імовірності сигналу 
 
Для вимірювання та реєстрації, що відбуваються в моделі процесів, 
використовуються блоки виводу результатів моделювання: осцилограф ОСЦ – 
для отримання часової реалізації сигналів. Коррелометр КОРР – для аналізу 
ймовірнісних характеристик сигналу у часовій області. Аналізатор спектру 
потужності СП – для аналізу параметрів сигналу в частотній області. 
Вимірювач функції щільності розподілу ЩІ – для аналізу законів розподілу 
амплітуд сигналів. 
На рис. 6 канал розповсюдження низькочастотних коливань, відповідний 
до кінематичної схеми, наведеної на рис. 2, складається з суматора СУММ 1 і 











колекторного вузла заданий у моделі смуговим фільтром ПФ 2. Сигнал U4(t), 
адекватний віброакустичному впливу від дефектного підшипника кочення, 
поширюється через перемножувач ПЕР і фільтр ПФ 3. ПЕР відповідає 
параметричному впливу низькочастотних вібрацій на характеристики каналу 
розповсюджень високочастотних вібрацій, з урахуванням затримки сигналу в 
низькочастотному каналі розповсюдження – регульованої лінії затримки ЛЗ. 
Частотні коефіцієнти передачі смугових фільтрів, що застосовуються в моделі, 
задаються у вигляді поліномів четвертого порядку відповідно до виразу (14), 
значення коефіцієнтів ai і bi визначаються, виходячи з експериментальних даних. 
 
5. 2. Порівняння результатів дослідження реальних вібраційних полів 
та результатів чисельного моделювання 
Розглянемо результати математичного моделювання. У першій серії 
дослідів змоделюємо вібраційні поля працюючої електричної машини зі 
справною підшипниковою опорою. На рис. 7 представлена часова реалізація 
вібросигналу моделі в даному випадку, тобто при відсутності ударних 
імпульсів від генератора кодових імпульсів (ГКІ). 
Для більш детального вивчення сигналів використовувався 
спектроаналізатор. Результати спектрального аналізу процесів моделі наведені 
на рис. 8. Для детального визначення амплітудного розподілу сигналів при 
моделюванні використовувався аналізатор закону щільності ймовірності. 
На рис. 9, 10 наведені результати вимірювання закону щільності 




Рис. 7. Часова реалізація сигналів в моделі при відсутності ударних імпульсів 











Рис. 8. Спектр сигналу моделі 
 
При дослідженні картини вібраційних полів на моделі аналізувалася 
автокореляційна функція сигналів, результати її вимірювання для справного 




Рис. 9. Автокореляційна функція модельованого процесу 
 
Як і для реальної електричної машини, вібросигнал моделі за відсутності 
ударних імпульсів генератора кодової послідовності (ГКП) в частотній області 
повторює частотну характеристику каналу розповсюдження. В амплітудній 
області щільність розподілу близька до нормального закону розподілу і 
ймовірність появи сигналів з великою амплітудою близька до нуля. В часовій 











У другій серії дослідів в моделі був включений генератор кодових 
імпульсів, що відповідає появі пошкоджень на робочих поверхнях деталей 
підшипника. Осцилограма вібросигналів моделі наведена на рис. 11. На рис. 12 

























Рис. 13. Крива автокореляційної функції сигналу моделі при включеному 
генераторі кодових імпульсів 
 
На кривій автокореляційної функції помітно відхилення від випадкового 
процесу на позначці 30 мсек, що відповідає періоду повторення імпульсів 
генератора кодової послідовності. 
 
6. Обговорення результатів моделювання стохастичних полів 
вібрацій складних технологічних комплексів 
Виходячи із останніх тенденцій щодо дослідження та проведення 
технічної діагностики складних технологічних комплексів та необхідністю 
прогнозу стану їх експлуатації, в роботі запропоновано застосувати для 
виявлення дефектів підшипників кочення математичну модель.  
При моделюванні стохастичних полів вібрацій ТК ставилася задача 
розробки способів виділення вібрації інформаційних діагностичних 
характеристик, що забезпечують оперативне і достовірне виявлення дефектів, 
які швидко розвиваються, у порівнянні з існуючими роботами. Було показано, 
що в амплітудній області щільність розподілу близька до нормального закону 
розподілу і ймовірність появи сигналів з великою амплітудою близька до нуля. 
Це свідчить, що вібросигнал моделі за відсутності ударних імпульсів 
генератора кодової послідовності в частотній області повторює частотну 
характеристику каналу розповсюдження. 
Обмеженням проведеного дослідження є те, що не завжди можна 
розмістити засіб технічного контролю на працюючому підшипнику без 











Загалом за отриманими результатами моделювання стохастичних полів 
вібрацій електричних машин було з’ясовано, що виникнення ударних силових 
імпульсів не викликає значної зміни спектральних характеристик сигналів в 
точці вимірювання. Автокореляційний аналіз сигналів також дозволяє виявити 
виникнення імпульсних послідовностей сигналів, але чутливість методу значно 
менше. Тому, в перспективі, при діагностиці підшипникових вузлів більшу 
увагу слід приділяти спектральним характеристикам та закону зміни щільності 
ймовірності сигналу моделі. 
Необхідно звернути увагу на те, що отримані результати дослідження 
реальних вібраційних полів та результатів чисельного моделювання приведені 
виключно для нового бездефектного підшипника. За мету роботи не ставилася 
задача ідентифікувати дефекти або провести діагностику несправних чи 
дефектних об’єктів.  
Отримані результати можуть бути використані для технічної діагностики 
щодо зниження витрат на ремонт і відновлення вузлів ТК шляхом раннього 
виявлення дефектів, що зароджуються у вузлах. Застосування даних результатів 
дуже широке, їх можна впровадити для будь-якого ТК, де є підшипники кочення 
(залізничний транспорт, ТЕС, ГЕС, АЕС). Труднощі даного дослідження 
полягають у відсутності загальної бази по виявленню дефектів за допомогою 
стохастичних полів вібрації для кожного виду підшипникового вузла.  
 
7. Висновки 
1. По кінематичній схемі розповсюдження силових хвиль побудовано 
математичну модель утворення та поширення пружних хвиль в ТК від місць їх 
виникнення до точки спостереження. Особливістю математичної є те, що канал 
передачі являє собою складну систему, де кожна ланка відповідає за певну 
діагностичну ознаку (вібрація, магнітний шум, резонанс підшипника кочення). 
Така модель забезпечує вчасне і достовірне виявлення дефектів без розбирання 
корпусу ТК для проведення діагностики. Побудована математична модель 
близька до реальних процесів утворення та поширення вібраційних хвиль 
працюючого ТК. Найбільш чутливим параметром для виявлення потоку 
імпульсних впливів у моделі виявився закон щільності розподілу, особливо в 
зоні великих амплітуд. 
2. Проведено порівняння результатів дослідження реальних вібраційних 
полів електричних машин з результатами, отриманими в ході чисельного 
моделювання. За результатами моделювання виявлено: 
– як і для реального ТК, вібросигнал моделі при вимкненому генераторі 
кодових імпульсів в частотній області повторює частотну характеристику 
каналу розповсюдження; 
– в амплітудній області щільність розподілу близька до нормального 
закону розподілу і ймовірність появи сигналів з великою амплітудою близька 
до нуля; 







– на кривій автокореляційної функції помітне відхилення від випадкового 
процесу на позначці 30 мсек, що відповідає періоду повторення імпульсів 
генератора кодової послідовності. 
3. На підставі аналізу стохастичних джерел віброакустичних хвиль ТК та 
проведених досліджень доведено, що в початковій стадії дефекти 
шарикопідшипникових опор не роблять значного впливу на параметри 
віброактивності ТК. Це підтверджує адекватність запропонованої моделі 
реальним процесам.  
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